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Due  to  unsustainable  growth  of  air  conditioning market,  a  great  interest  in  solar 









that  no  cooling  tower  is  needed;  secondly,  it  is  made  up  by  compact  heat  exchangers, 





gle absorption machine using solar energy as  far as possible or, when  it  is not available, 
efficiently utilizing a fuel or even waste heat, for instance in a trigeneration system. 
This  thesis  includes  a  detailed  description  of  that  single–double‐effect  absorption 
prototype as well as the fundamentals for its numerical simulation. Likewise, experimental 
results from a testing campaign carried out in Madrid during 2010 are presented and dis‐
cussed.  A  solar  facility  with  evacuated  flat‐plate  collectors  was  used  to  test  the  single‐







operation mode, while  they were  around  12°C  for  the  double‐effect  stage.  Besides,  it  is 
highly noteworthy  that after  some 125 hours of operation under  a wide range of  condi‐
tions (outdoor temperatures up to 39.5°C), no solution crystallization was noticed.  




that model, which was as well experimentally validated  in  this  study,  the capacity of  the 
prototype absorber  is optimized as a  function of  the energy consumption of  its ancillary 
equipment (solution pump and fan). 
Finally, the positive results derived from this work may be regarded as an important 



















ción  solar,  en  este  trabajo  se  presenta  un  nuevo  prototipo  de máquina  de  absorción  de 
LiBr/H2O que integra los ciclos de simple y doble efecto en una misma unidad. Las princi‐
pales características que hacen de este prototipo una novedad tecnológica son las siguien‐





























lado  en  el  prototipo.  Asimismo,  se  ha  desarrollado  un modelo matemático  para  simular 
absorbedores adiabáticos de láminas directamente refrigerados por aire. Por lo que sabe‐
mos, hasta el momento no se ha publicado ninguna modelización numérica para este tipo 
de  absorbedores.  Tomando  como  referencia  el  modelo  propuesto,  que  también  ha  sido 
validado experimentalmente en este estudio, se ha realizado una optimización de la capa‐
cidad  del  absorbedor  del  prototipo  en  función  del  consumo  energético  de  sus  equipos 
auxiliares (bomba de disolución y ventilador). 











los  últimos  cuatro  años  habría  sido  inútil  sin  el  imprescindible  apoyo  institucional  y  la 
ayuda de muchas personas que han estado a mi lado durante todo este tiempo. 
En primer lugar, tengo que agradecer al Consejo Superior de Investigaciones Cientí‐
ficas  el  haber  financiado mis  estudios  de  doctorado  con  la  concesión  de  una  beca  JAE‐
Predoc. Del mismo modo agradezco a la Universidad de Vigo y a la Universidad Carlos III 
de Madrid el haberme aceptado en sus programas de doctorado. Asimismo, agradezco al 






Mi más  sincero  y  profundo  agradecimiento  para mi  director  de  tesis,  Marcelo  Iz‐
quierdo, por  su  incansable y  entusiástica dedicación a  este  trabajo de  investigación.  Sus 
palabras de motivación y esperanza, además de  la gran confianza que siempre ha tenido 
en mí, han convertido los momentos más complicados en verdaderas lecciones de supera‐













Por supuesto, no puedo olvidarme de mis compañeros y amigos del  IETcc,  con  los 





me  apoyado  en  todas  las  decisiones  que  he  tomado.  Su  cariño  y  comprensión  han  sido 
fundamentales para que esta última “aventura” en la que me he embarcado haya llegado a 
buen puerto. 

















































































































































































































































































































































































































dency  to design more  glazed buildings,  the greater  equipment of  the offices  and  the  cli‐
matic change may trigger even higher growths in the cooling demand. 
A recent study on the European cooling market shows that only 5% of 20.9·109 m2 
corresponding  to  residential  space  in Europe was air  conditioned at  the  turn of  the 21st 
century, (ECOHEATCOOL, 2007). Likewise, in the service buildings, which has a total floor 
area  of  7.0·109 m2,  the  rate  was  around  27%.  If  taking  into  account  that  in  the  United 
States  and  Japan  the  corresponding  rates were  between 70  and 100% and  that  sales  of 
new  air  conditioners  have  been  increasing  at  approximately  14%  for  the  last  years, 
(BSRIA,  2005),  a  fast  and  strong  market  expansion  is  forecasted  for  the  next  years  in 
Europe. According to (ECOHEATCOOL, 2007), by the end of 2012 a saturation rate of 60% 





Although  the  growth  of  cooling  demand  has  been  particularly  strong  in  south 







them,  low capacity packaged units  are being more and more demanded as  compared  to 
large  air  conditioning  systems based on  chillers,  (ECOHEATCOOL, 2007). Easiness of  in‐

















ventional  refrigeration machines  based  on  electricity.  In  addition,  solar  cooling  systems 














more  expensive,  but  also  less  environmentally  friendly  because  of  the  high  water  con‐




sorption chillers may be  looked as a  very appropriate alternative  for air  conditioning  in 



























refrigeration  to  compete  with  conventional  vapour  compression  machines.  However, 
there are some additional troubles that solar cooling technology has to overcome in order 
to  make  headway  on  the  domestic  air  conditioning  market,  as  pointed  out  by  (ESTIF, 
2006). Primarily, the lack of package‐solutions for residential and small commercial appli‐
cations. Moreover, the usual need for wet cooling tower increase the size of these systems 
and, what  is more, may  trigger  Legionella  contamination.  Additionally,  the  lack  of  stan‐
dardized products causes greater  initial  investment costs  in refrigeration machines com‐
pared with conventional  cooling systems. Lastly,  costs associated with solar  facilities  in‐











The primary objectives of  this  study are  the  testing and characterization of  a new 
LiBr/H2O absorption prototype which has been developed by the Energy Saving and Emis­




this  prototype  is  directly  air‐cooled, which  implies  that  no  cooling  tower  is  needed. Be‐
sides, it incorporates compact heat exchanger allowing for a reduced size of the machine. 







Moreover,  characterization,  modelization  and  optimization  of  the  air‐cooled  adia‐
batic absorber with flat‐fan sheets are specific objectives of this thesis. 
Finally,  the work described  in  the present study aims at contributing to  the devel‐
opment of  absorption  technology and, by extension  to  the  improvement of  solar cooling 





In Chapter 2,  the  current  state‐of‐the  art  on  absorption  technologies  is  discussed. 
The review is mainly focused on the air‐cooled LiBr/H2O systems. 
Chapter 3 describes the new single–double‐effect absorption prototype presented in 
this  study.  Principles  of  working  and  details  of  its  components  are  given.  Besides,  the 
chapter includes a description of the facilities used to test the prototype. 
Chapter 4  presents  a numerical model  to predict  the main working parameters  of 
the single–double‐effect prototype in both operation modes: single‐ and double‐effect. 
In  Chapter  5,  the  absorber  of  the  prototype  is  in‐depth  described.  Additionally,  a 
mathematical model is developed to perform simulations of the absorber behavior under 




In Chapter 6,  the main results of an experimental  campaign carried out  to  test  the 
single‐effect stage of  the prototype are shown and discussed. A comparison between ex‐
perimental and predicted results is as well presented. 






















lective  term  for  the  process  where  one  substance  (sorbent)  takes  up  or  holds  another 
(sorbate)  owing  to  physical  or  chemical  attraction  between  the  pair  of  substances.  The 



















When  air  conditioning  applications  are  concerned,  it  is  commonly  agreed  that  ab‐
sorption technology is the most suitable option among sorption cooling processes, (Fan et 
al.,  2007).  Desiccant  cooling  systems may  be  an  adequate  solution when  having  a  good 
indoor quality is essential. Moreover, their application is limited to large installations be‐
cause of  the high  initial  cost,  as stated by (Kim &  Infante‐Ferreira, 2008b). On  the other 
hand,  adsorption  systems present  a maximum achievable COP  comparable with  absorp‐
tion ones. Yet, their lower densities make them bulkier and more expensive. Nevertheless, 
they may be a good option when low temperature driving heat is available. 
Regarding  the  working  pairs  for  absorption  refrigeration  systems,  LiBr/H2O  and 























sides,  cooling  towers are  related  to  growth of bacteria  causing  serious diseases,  such as 







operate  as  efficiently  as  water‐cooled  systems  because  of  the  higher  working  tempera‐
tures in the condenser and the absorber. Besides, the driving temperatures for air‐cooled 

















not  practical  for  refrigerants with  low boiling  temperatures  such  as  ammonia.  The  COP 
obtained for LiBr/H2O double‐effect systems is typically between 1.1 and 1.3. In turn, the 




As an extension of  the previous  configuration,  the  triple­effect  cycle appears as  a 
promising option to increase the performance of LiBr/H2O absorption machines. Here, the 
























tion  that  essentially  appears  to  be  a  single‐effect  configuration.  It  includes  a  generator‐
absorber heat exchanger that allows using the waste energy from the absorber as a part of 
the  needed  energy  in  the  generator.  Consequently,  an  extra  production  of  refrigerant  is 
obtained and higher COP values are possible. Since this cycle requires a working fluid that 




























Before entering  the absorber,  the  concentrated  solution passes  through a  solution 
heat  exchanger where  an  exchange  of  sensible  heat  takes  place.  The  strong  solution  re‐
duces its temperature while the weak solution gets warmer. This internal heat exchanger 
has  two main  purposes:  reducing  the  external  input  requirement  and  cooling  down  the 


































































series  flow.  Furthermore,  according  to  (Arun  et  al.,  2000),  parallel  flow  distribution  re‐
duces  pressure  drops  in  the  solution  flow. What  is more,  (Marcos,  2008)  reported  that 
parallel flow provides for better control of refrigerant generation. 























On  the  other  hand,  only  a  few  options  can  be  found  in  the  absorption market  for 




























































































































As  seen  in  Table  2.2, most  of  the  options  use  the  LiBr/H2O  solution  as  a working 
pair.  Nonetheless,  the  market  offers  other  choices  such  as  the  product  of  the  Austrian 
company Pink, which consists of a single‐effect H2O/NH3 machine suitable for solar cool‐
ing, (Jakob & Pink, 2007). As an alternative option to solar cooling based on LiBr/H2O ab‐
sorption  technology, ClimateWell  developed  a  single‐effect machine working with  a  lith‐
ium chloride aqueous solution, (Bales et al., 2005). As an example of the GAX technology in 
the market,  the  company  Robur  in  Italy  produces  a  directly  air‐cooled  water/ammonia 
CHAPTER 2 
16 






place. The rotation  is  supposed  to  favor mass and heat  transfers,  (Gilchrist et al., 2002). 
Nevertheless,  it  is  interesting  to  note  that  the  manufacturing  company  went  bankrupt 
some years ago and, as a result, the chiller is no longer commercialized.  
In the literature, it is possible to find several demonstrations and research projects 
where  several  commercial  LiBr/H2O chillers were  tested.  For  instance,  experimental  re‐
sults  for  the machine manufactured  by Yazaki working  under  different  conditions were 
reported by (Asdrubali & Grignaffini, 2005) or (Syed et al., 2005). Likewise, experimental 
results  corresponding  to  the  Rotartica  045v  can  be  found  in  (Izquierdo  et  al.,  2008), 
(Agyenim  et  al.,  2010)  or  (Monné  et  al.,  2011).  Besides,  it  is  interesting  to  cite  another 
complete study concerning Rotartica 045v:  (Lizarte, 2010). Here,  the  indirect air‐cooling 
system  of Rotartica  045v  was  in‐depth  analyzed  and  compared with  those  directly  air‐






and 0.53,  respectively.  Those  results were obtained  for  a  cooling  source  temperature of 












tures  of  35°C  is  0.85, without  taking  account  of  the  electricity  consumption.  Besides,  as 
reported by  (Tongu et  al.,  1993),  at outdoor  temperatures of 40°C,  the provided cooling 
power decreases to 67% of the cooling capacity.  In turn,  it cannot work at ambient tem‐











great  efforts  must  be  put  into  developing  low  capacity  air‐cooled  absorption  machines 





the  future  R&D  in  relevant  publications  like  (Kim  &  Infante‐Ferreira,  2008b)  or  (IEA, 
2007). However, apart from the bigger size of the components, this technology presents a 
major  drawback:  the  likely  crystallization  of  solution when working  at  higher  tempera‐












this  vein,  a  new generation  absorber was developed between 2003  and  2006 under  re‐
search projects DPI 2002‐02439 and ENE 2005‐08255‐CO2‐01, with funding from Spain's 
Ministry of Industry. As distinguishing features of this innovative device, it is interesting to 







demand of a  residential or commercial  space  is  to use an absorption machine  that  com‐
bines single‐ and double‐effect cycles in the same unit. In this way, when solar energy was 
available,  it might  be  used  to  power  the machine  and  produce  cooling with  no  harmful 
emissions.  In  turn, when  solar  radiation  levels were  not  high  enough  to  run  the  single‐
effect stage, the machine could be powered by firing a fuel in  the double‐effect operation 
mode, which  yields  a much  higher  cooling  COP.  Besides,  if  the  double‐effect  stage were 





























In  this  chapter,  a  new  single–double‐effect  absorption  prototype  for  solar  cooling 
applications will be described. Firstly, the design parameters required for its construction 





With  the  aim  of  covering  the  lack  detected  in  the  current  absorption  technology 






















presented  and  analyzed  in  this work. As  observed, most  of  the main  components  of  the 




A  series  of  valves were  installed  in  the  prototype with  the  purpose  of  separating 


















of  the  heat  from  the  cooling  load  (Qe)  is  evaporated  again.  In  the  absorber,  the  solution 
soaks up the refrigerant vapor and, as a result, the absorption cycle is completed. The heat 
generated during the absorption process (Qa) is removed by means of a solution‐air cooler 






























































vides the solution  leaving the absorber  into two parallel  flows. One flow is driven to the 
high‐pressure generator and the other to the low‐pressure generator. Similarly to the sin‐
gle‐effect stage,  the solution flowing back to the absorber  is  cooled  in the corresponding 
solution  heat  exchangers  (High‐  and  Low‐SHX).  The  refrigerant  separated  in  the  high‐
pressure generator (point 1H) is condensed in the low‐pressure generator and, then,  it  is 
driven to an air‐type subcooler where its temperature is reduced. The latent heat rejected 















c) Solar­assisted mode, when  available  solar  heat  is  able  to  power  the  single‐
effect stage but the cooling demand cannot be exclusively met by this means. 
The double‐effect  stage provides part of  the  cooling demand depending on 
the availability of solar heat. The cooling capacity is 10 kW and the COP var‐
ies between 0.6 and 1.1, depending on the solar fraction. 
On  those  grounds,  it  can  be  said  that  the  proposed  absorption  prototype  is  well 



























































lower heat  transfer capacity. The  function of  this device  is  to  reduce  the  temperature of 




The  condenser  and  the  subcooler  are horizontally placed  just  below  the  fan. They 
are  installed  in such a way  that  the air coming  from the heat exchanger of  the adiabatic 
absorber firstly passes through the condenser and then through the subcooler. 
Evaporator­absorber assembly 
In  this  prototype,  the  evaporator  and  the  absorber  are  assembled  together  in  the 
same chamber, Figure 3.3. In this way, the water vapor generated in the evaporator is di‐
rectly  absorbed  by  the  solution  in  the  absorber.  The  lack  of  piping  between  these  two 







The  effect  of  this  kind  of  surface  enhancements  is  in  depth  studied  in  (Thome,  2004), 
(Poniewski & Thome, 2008) or (Christians, 2010). 




erators  through  three  sprayers,  one  for  each  return.  In  this  process,  the  strong  solution 
absorbs  a  considerable  amount  of  the  vapor  generated  in  the  evaporator  and,  conse‐
quently, gets warmer.  In order  to remove  this absorption heat,  a solution air‐cooler was 
assembled.  This  cooling  system  is  formed  by  a  recirculation  solution  pump,  two  finned 
heat  exchangers  and  a  fan.  The  diluted  and warmed  solution  is  pumped  from  the  tank 
through  the  heat  exchangers,  where  it  is  refrigerated  directly  by  the  outdoor  air.  Once 
cooled,  the solution returns to the absorber storage tank through a  few of sprayers, also 





































the top of  the machine sucks  the surrounding air  through both two solution‐air heat ex‐







Even though the aqueous LiBr solution  is known to be highly aggressive  to  these metals 




From  the design  requirements,  it  can be  drawn  that  the  needed  evaporation  tem‐
peratures are between 8°C and 14°C, which implies vapor pressures around 1 kPa (or 10 
mbar). Although these pressure levels are not particularly low, the sensibility of LiBr/H2O 

















the whole  installation  essentially  consists  of  three  subsystems,  namely:  hot  source  sup‐
plier, absorption prototype and chilled water distribution. Note that, in order to supply the 





































water  pump  and  a  1500  l  stratified  storage  tank.  Lastly,  in  the  tertiary  circuit,  a  pump 
drives  the hot water  from the  tank  to  the prototype’s generator.  In order  to avoid over‐
heating situations, the solar facility includes a heat‐dissipation system installed in the ter‐
tiary circuit. 






Twenty‐four  evacuated  flat plate  collectors, with 1.76 m2 of  absorber  surface area 
each, were used  in  this  solar  facility. South‐facing  installed  (30°),  they were arranged  in 
four groups in such a way that each group presents the same pressure drop. This design 
enables to achieve a hydraulic equilibrium and makes each collector perform at its highest. 



















This  facility  basically  consists  of  an  isolated  thermal  oil  tank with  electrical  resis‐
tances,  a  pump  (AM880KY4  from AEG)  and  a  circuit  driving  the  fluid  to  the prototype’s 
generators. The circuit is configured in such a way that, by opening or closing a couple of 
valves, thermal oil can be supplied either to the high‐generator in the double‐effect stage 






three  people  from  9:00  h  to  20:00  h.  According  to  the  methodology  presented  in 
(Izquierdo et al., 2011a),  it  is assessed that, at an outdoor temperature of 42°C, the ther‐
mal load for a comfortable indoor temperature of 24°C is about 4.5 kW. 




This  chapter  described  the  new  single–double‐effect  absorption  prototype  pre‐
sented in this thesis. Principles of working and details of  its components were given. Be‐

































separated is  ሶ݉ ௥ , then an energy balance in this component yields 




ݍ௚ ൌ ሺ݄ଵ െ ଼݄ሻ ൅ ሶ݉ ௦ሺ଼݄ െ ݄଻ሻ  (4.1)
Absorber 
An energy balance in the absorber can be expressed as 
െݍ௔ ൅ ሶ݉ ௥݄ସ െ ሶ݉ ௦݄ହ ൅ ሺ ሶ݉ ௦ െ ሶ݉ ௥ሻ݄ଵ଴ െ ݍ௟,௔ ൌ 0 
Neglecting  the  thermal  losses  to  the ambient  (ql,g),  the heat  that must be  removed 
from the absorber per unit of refrigerant mass flow is given by 
ݍ௔ ൌ ሺ݄ସ െ ݄ଵ଴ሻ ൅ ሶ݉ ௦ሺ݄ଵ଴ െ ݄ହሻ  (4.2)
Solution heat exchanger 
From an energy balance  in  the solution heat exchanger,  the heat  recovered by  the 
weak solution is defined by 
















݄ଽ ൌ ݄ଵ଴  (4.6)
Solution pump 
From an energy balance in the solution pump, its energy consumption is given by 
ݓ௣ ൌ ሶ݉ ௦ሺ݄ହ െ ݄଺ሻ  (4.7)
Condenser 
An energy balance in the condenser can be expressed as 
െݍ௖௢௡ௗ ൅ ሶ݉ ௥ሺ݄ଵ െ ݄ଶሻ െ ݍ௟,௖௢௡ௗ ൌ 0 
Neglecting thermal losses to the ambient, the condensation heat per unit of refriger‐
ant mass flow is calculated by 






݄ଶ ൌ ݄ଷ  (4.9)
Evaporator 
In the evaporator, an energy balance can be expressed as 
ݍ௘ ൅ ሶ݉ ௥݄ଷ െ ሶ݉ ௥݄ସ ൅ ݍ௟,௘ ൌ 0 
Considering that no thermal losses to the ambient take place, the evaporation heat 
per unit of refrigerant is obtained as 




ሶ݉ ௦ሺ1 െ ܺ௔ሻ ൌ ሺ ሶ݉ ௦ െ ሶ݉ ௥ሻ൫1 െ ௚ܺ൯ ൅ ሶ݉ ௥ 
where Xa  and Xg  represent  the LiBr mass  fraction  in  the solution circulating  through  the 





































gle‐effect  direct  air‐cooled  absorption machines.  In  this  case,  the model  was  applied  to 
simulation of the prototype’s single‐effect operation mode. The thermodynamic properties 

















gle‐effect stage. Since presently  in  the market  there  is not any commercial LiBr/H2O ab‐
























very  high  ambient  temperatures.  As  for  any  air‐cooled  refrigeration  machine,  both  the 
cooling capacity and the coefficient of performance decrease with high ambient tempera‐
tures. However, it is remarkable the reasonably high performance expected for this proto‐





















































































& Hakimi,  2008). However,  in  the present work  an  alternative mathematical model was 
developed  to  perform  a  parametric  analysis  of  the  prototype’s  double‐effect  operation 




Assuming the refrigerant flow rate separated in this generator  is  ሶ݉ ௥,ଵு ,  the energy 
and mass balances can be written as 


















ܳுீ ൌ ሶ݉ ௥,ଵு݄ଵு ൅ ሶ݉ ଵଶ݄ଵଶ െ ሶ݉ ଵଵ݄ଵଵ  (4.15)
ሶ݉ ଵଵ ൌ ሶ݉ ௥,ଵு ൅ ሶ݉ ଵଶ  (4.16)
















ܳ௅ீ ൌ ሶ݉ ௥,ଵு ൉ ൫݄ଵு െ ݄ଵ,஼ு൯  (4.20)
If  ሶ݉ ௥,ଵ  is  the refrigerant separated  in  the  low‐generator,  the energy  and mass bal‐
ances for this component can be expressed as 
ܳ௅ீ ൌ ሶ݉ ௥,ଵ݄ଵ ൅ ሶ݉ ଽ݄ଽ െ ሶ݉ ଼଼݄  (4.21)
ሶ݉ ଼ ൌ ሶ݉ ௥,ଵ ൅ ሶ݉ ଽ  (4.22)








ሶ݉ ௥,ଵு ൉ ൫݄ଵு െ ݄ଵ,஼ு൯
ܺଽ
ܺଽ െ ଼ܺ






ܳ௔ ൌ ሶ݉ ଵସ݄ଵସ ൅ ሶ݉ ଵ଺݄ଵ଺ ൅ ሶ݉ ସ݄ସ െ ሶ݉ ହ݄ହ  (4.26)
ሶ݉ ଵ଺ ൅ ሶ݉ ଵସ ൌ ሶ݉ ଼ ൅ ሶ݉ ଵଵ െ ሶ݉ ௥  (4.27)
where  ሶ݉ ௥ represents the total refrigerant mass flow 
ሶ݉ ௥ ൌ ሶ݉ ௥,ଵ ൅ ሶ݉ ௥,ଵு  (4.28)
Condenser 
The latent heat rejected in the condenser by the vapor produced in the LG is given as 
ܳ௖௢௡ௗ ൌ ሶ݉ ௥,ଵሺ݄ଵ െ ݄ଶሻ  (4.29)
Sub­cooler 
In this component, an energy balance is expressed as 
ܳ௦௨௕ ൌ ሶ݉ ௥,ଵு൫݄ଵ,஼ு െ ݄ଶ൯  (4.30)
Evaporator 
An energy balance in the evaporator yields 









ܳு௦௛௫ ൌ ሶ݉ ଵଶሺ݄ଵଶ െ ݄ଵଷሻ ൌ ሶ݉ ଵଶ ൉ ܿ௣,௦ ൉ ሺ ଵܶଶ െ ଵܶଷሻ  (4.33)
As well, it can be expressed as 











ܳ௅௦௛௫ ൌ ሶ݉ ଽሺ݄ଽ െ ݄ଵହሻ ൌ ሶ݉ ଽ ൉ ܿ௣,௦ ൉ ሺ ଽܶ െ ଵܶହሻ  (4.36)
ܳ௅௦௛௫ ൌ ሶ݉ ଻ሺ଼݄ െ ݄଻ሻ ൌ ሶ݉ ଻ ൉ ܿ௣,௦ ൉ ሺ଼ܶ െ ଻ܶሻ  (4.37)
Split valve 
Energy and mass balances in the valve that divides up the solution flow yield 
ሶ݉ ହ ൌ ሶ݉ ଼ ൅ ሶ݉ ଵଵ  (4.38)




݄ଶ ൌ ݄ଷ  (4.40)
Throttle valves 
In  these  flow  restrictors,  it  is  considered  that  an  isenthalpic  pressure  reduction 
takes place. Hence, the following expressions can be written 
݄ଵଷ ൌ ݄ଵସ  (4.41)






























fications.  Similarly  to  the  single‐effect  simulation,  the  evaporation  temperature  is  sup‐
posed to vary linearly with the ambient temperature. Besides, it is supposed that the solu‐















































Finally,  the obtained results were compared with  those reported  in  (Marcos et  al., 
2011a)  for  direct  air‐cooled  double‐effect  absorption machines  and  a  very  good  agree‐
ment was observed. Note that there is not any direct air‐cooled double‐effect absorption 
chiller in the market to establish comparison with real machines. 







































































tion prototype described  in  Chapter  3,  it was  found  that  COPth  values  of  around 1.2  are 
























air  as a  free  coolant. Consequently,  the  installation and operational  costs are  lower and, 
what  is more,  health  problems  such  as Legionella  are  avoided.  Furthermore,  the  lack  of 





On  the  other  hand,  LiBr/H2O  solution  is  regarded  as  one  of  the  most  interesting 
working fluids for absorption chillers because of  its high performance, as pointed out by 
(Ziegler, 2002) or (Gluesenkamp et al., 2011). However, a relatively high risk of solution 








overcome  the crystallization problem. Some of  them are  investigations on new salt mix‐
tures  that  do  not  crystallize  in  such working  conditions,  for  instance  (Lee  et  al.,  2000), 
(Kim  et  al.,  1999),  (Bourouis  et  al.,  2005)  or  (Jian  et  al.,  2010).  Other  reports,  like 
(Medrano et al., 2002) or (Castro et al., 2008) analyzed new configurations for falling film 
absorbers,  traditionally  used with water‐cooled  technology. Alternatively,  a  new  control 





crystallization  problems  in  air‐cooled  absorption  machines,  they  are  either  complex  to 
implement or they reduce the performance of LiBr/H2O cycles. In contrast, the utilization 
of adiabatic absorbers  looks like a valid solution to reduce the risk of crystallization and 
keep  the  operation  of  LiBr/H2O  absorption  cycles  simple.  Unlike  traditional  falling  film 
absorbers, in an adiabatic absorber heat and mass processes are separated. Absorption of 
the evaporated refrigerant takes place in an adiabatic chamber and the absorption heat is 
removed  from  the  solution  in  a  separate  heat  exchanger.  By  facing  the  mass  and  heat 
transfer  problems  separately,  a  higher  improvement  of  both processes  can be  achieved. 
Furthermore, the absorber size may be considerably reduced, as pointed in different pub‐






ferent  configurations  for  the  solution  distribution  have  been  proposed.  To  begin  with, 
some authors  like (Ryan, 1993) or (Warnakulasuriya & Worekx, 2008) suggested the at‐









of vapor absorbed. Lastly, a  flat‐fan sheet configuration was proposed  in  (Palacios et al., 




lar  conclusions  concerning  the  absorption  performance  of  flat‐fan  sheets  can  be  drawn 
from a recent theoretical study, (Acosta‐Iborra et al., 2009). 
To summarize, the use of flat‐fan sheet sprayers can be regarded as a very adequate 












single–double‐effect  prototype. As  seen,  it  essentially  comprises  a  reservoir  to  store  the 
diluted solution, a bank of  flat‐fan sheet sprayers, a solution gear pump (SP) and an air‐






















From the LG 
(double-effect)


































directly absorbed by  the solution  in  the absorber. The  lack of  piping between  these  two 
























As  above  mentioned,  in  the  selected  configuration  the  solution  moves  into  the 




warmer and diluted as  the sheet develops. At  the end of  the  flat‐fan sheet  (r=rf),  the ab‐































are  two possible alternatives:  increasing the concentration of  the solution while keeping 
the temperature invariable, (Xie et al., 2008); or lowering the solution temperature with a 











2009).  In  this  publication,  a  detailed  formulation describing  the  non‐isothermal  absorp‐
tion of vapor into freely expanding liquid sheets is provided, including different liquid flow 
configurations  such as  conical, disk and  flat‐fan. However,  an  experimental validation of 
the model was not given in that paper. In spite of this fact, in principle it was assumed as a 







sponding mass  transfer coefficient. Below, a brief description  of  the  fundamentals of  the 
model  is  given.  Special  interest was  put  into  describing  the main  equations  that will  be 
used in the modelization of the prototype’s absorber. 
The  absorption model was developed on basis  of  the  coordinate  system  shown  in 













batic saturation. Besides,  ෠ܺ൫ߦመ, ̂ߟ൯ represents  the normalized mass  fraction  in  the point of 
the sheet with normalized coordinates ߦመ (radial) and ̂ߟ (transversal). Interesting to note is 
that the normalized bulk mass fraction is equivalent to the Approach to Equilibrium Factor 
(F)  utilized  in  different  studies  about  adiabatic  absorbers  such  as  (Arzoz  et  al.,  2005), 
(Palacios et al., 2009a) or (Palacios et al., 2009b). 






1 െ ߜଷ ෠ܺ௕










• At  the  initial  position  of  the  sheet,  the  temperature  and mass  fraction  are 
uniform (Ti and Xi, respectively). 
• The solution properties are considered invariable under the narrow range of 







• The bank of  sprayers consists of a series of  injectors  that produce solution 
flat‐fan  sheets  with  identical  properties;  that  is,  solution mass  flow,  sheet 
length, aperture angle, initial concentration and temperature. 







• ሺ ሶ݉ ௩,௦௛௘௘௧ሻ௠௔௫ is the maximum rate of vapor absorbed into each of the sheets 
forming the bank of sprayers. 




• ሺ ሶ݉ ௩,௚ሻ௠௔௫ is the maximum rate of vapor absorbed into the sheet formed at 
the return of the single‐effect generator. 
• ሺ ሶ݉ ௩,ுீሻ௠௔௫ is the maximum rate of vapor absorbed into the sheet generated 
at the return of the high‐pressure generator (double‐effect stage). 
• ሺ ሶ݉ ௩,௅ீሻ௠௔௫ is the maximum rate of vapor absorbed into the sheet generated 
at the return of the low‐pressure generator (double‐effect stage).  




highest mass  fraction at  its end may be obtained by using Equation  (5.1). Note  that  this 
expression must be evaluated at r=0.2. Then, by knowing the maximum bulk mass fraction, 
the highest rate of vapor absorbed by that sheet is determined by Equation (5.2). 
According  to  the  above  considerations,  it  is  possible  to  state  that  all  the  solution 
sheets in the bank of sprayers have the same absorption potential. Thus, the following ex‐
pression can be written 
ሺ ሶ݉ ௩,௕௔௡௞ሻ௠௔௫ ൌ ݊௦௛௘௘௧ ൉ ሺ ሶ݉ ௩,௦௛௘௘௧ሻ௠௔௫   (5.3) 
where nsheet represents the number of solution sheets in the bank of sprayers. 
In the single‐effect mode, the maximum rate of absorbed vapor will be given by 
ሺ ሶ݉ ௩ሻ௠௔௫ ൌ ሺ ሶ݉ ௩,௕௔௡௞ሻ௠௔௫ ൅ ሺ ሶ݉ ௩,௚ሻ௠௔௫   (5.4) 
whereas for the double‐effect stage it can be expressed as 
ሺ ሶ݉ ௩ሻ௠௔௫ ൌ ሺ ሶ݉ ௩,௕௔௡௞ሻ௠௔௫ ൅ ሺ ሶ݉ ௩,ுீሻ௠௔௫ ൅ ሺ ሶ݉ ௩,௅ீሻ௠௔௫  (5.5) 
Once  the  absorption  capacity  of  the  absorber  is  determined,  it must  be  compared 
with the demanded vapor rate,  ሶ݉ ௩,௔௕௦, which is a function of the cooling requirements of 
the machine, Qe.  If  the value of  ሶ݉ ௩,௔௕௦  is equal or  lower  than ሺ ሶ݉ ௩ሻ௠௔௫,  then  it  can be af‐
firmed that the cooling demand may be met. Naturally, for this it will be necessary that the 
machine  is  able  to  generate  the  required  refrigerant.  In  turn,  if  ሶ݉ ௩,௔௕௦  is  higher  than 
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ሺ ሶ݉ ௩ሻ௠௔௫,  it will not be possible  to produce  the desired cooling effect.  In  that  case, Qe,max 
will be the maximum cooling capacity of the machine. Note that part of ሺ ሶ݉ ௩ሻ௠௔௫ is due to 
the flashing process taking place in the expansion valve and does not yield cooling effect. 



















൉ ሶ݉ ௩,௔௕௦  (5.9) 






ሺ ሶ݉ ௩ ൉ ݄௔௕௦ሻ௦௛௘௘௧ ൌ ሶ݉ ௦,௦௛௘௘௧ ൉ ܿ௣,௜ ൉ ൫ ௙ܶ െ ௜ܶ൯௦௛௘௘௧   (5.10) 
where  ሶ݉ ௦,௦௛௘௘௧ is the solution mass flow through each injector and habs is the specific heat 
of absorption. 















In  knowing Tf  from  Equation  (5.10),  Fsheet  is  obtained  and  then,  the  solution mass 
fraction at the end of the sheet, Xf, can be calculated by using Equation (5.11). 
The  mean  mass  transfer  coefficient  in  the  considered  sheet,  ݄௠തതതത,௦௛௘௘௧,  is  obtained 
from  the  following  expression, utilized  in  several  studies  such as  (Arzoz  et  al.,  2005) or 
(Palacios et al., 2009b): 
ሶ݉ ௩,௦௛௘௘௧ ൌ ൫݄௠തതതത ൉ ܣ ൉ ∆ߩതതതത൯௦௛௘௘௧ ൎ ൫݄௠
തതതത ൉ ܣ ൉ ߩ௜ ൉ ∆ ௟ܺ௠൯௦௛௘௘௧   (5.12) 
where ∆Xlm is the logarithmic mean mass fraction difference, expressed as 
Δ ௟ܺ௠ ൌ
Δ ௜ܺ െ Δܺ
ln ቀΔ ௜ܺΔܺ ቁ
  (5.13) 
with Δܺ ൌ ܺ௕ െ ܺ௘௤ defined as  the difference between the mass  fraction of  the bulk and 
the mass fraction corresponding to equilibrium conditions at the local temperature of the 



















As  earlier mentioned,  the  solution  air‐cooler  assembled  in  the  adiabatic  absorber 
consists of two identical finned‐tube heat exchangers installed in parallel circuits. Besides, 
















In  the above equation,  the heat  transfer resistance of  the  tube wall, Rw,  can be ne‐
glected without introducing a significant error. 
The correlation proposed by (Gnielinski, 1976) was utilized to determine the inter‐








ሺ ௦݂ 8⁄ ሻሺܴ݁௦ െ 1000ሻܲݎ௦
1 ൅ 12.7ሺ ௦݂ 8⁄ ሻଵ ଶ⁄ ቀܲݎ௦
ଶ ଷ⁄ െ 1ቁ
  (5.17) 
Assuming  we  have  smooth  tubes,  the  friction  factor  fs  is  calculated  according  to 
(Petukhov, 1970) 
௦݂ ൌ ሺ0.790 lnܴ݁௦ െ 1.64ሻିଶ  (5.18) 












On  the other hand,  the pressure drop  in  the solution circuit  (∆Psac)  is  the  result of 
adding the pressure loss in the bank of sprayers and the pressure drop through the pipes 
of the heat exchanger. Thus, it can be written as 




flow  (100  kg/h).  In  turn,  the  pressure  drop  through  the  pipes  of  the  heat  exchanger 
(∆Ppipes)  is  obtained  from  the Darcy­Weisbach  correlation.  Taking  into  account  the  influ‐
ence of valves and pipe elbows in the solution circuit, the following expression is derived 















where ηrsp refers to the efficiency of  the recirculation solution pump. It  is  taken as 0.5  in 
the present study. 
Regarding the air side of the absorber heat exchangers, the heat transfer coefficient 
ho  is  calculated  according  to  conventional  equations  taking  account  of  the  fins  effect, 
(Incropera & De Witt, 1999). Following the same reference, the pressure drop suffered by 
the air through the external side of the heat exchanger is given by 
߂ ௔ܲ௜௥ ൌ ܩ௔௜௥
ଶ ݒ௔௜௥,௜
2
ቈሺ1 ൅ ߪଶሻ ቆ
ݒ௔௜௥,௢
ݒ௔௜௥,௜





















the pressure drop corresponding to  the absorber heat exchanger  is computed.  If  the op‐
eration  of  the  whole  prototype  were  considered,  the  pressure  drop  in  the  condenser 
should be taken into account as well. 
Lastly,  the energy consumption associated with the absorber operation (Wa)  is  the 
result of adding the consumption of the recirculation pump and the fan. 
௔ܹ ൌ ௥ܹ௦௣ ൅ ௙ܹ௔௡ (5.26) 
5.4.5 Energy balance in the prototype’s adiabatic absorber 
As above mentioned, the solution air‐cooler assembled in the adiabatic absorber is 








ሶ݉ ௦௔௖ ൉ ܿ௣,௦ ൉ ሺ ଺ܶ െ ଻ܶሻ  (5.27) 










If  ሶ݉ ௦௔௖ and  ሶ݉ ௔௜௥ are defined as operation parameters of the absorption machine and 
both the outdoor temperature and the solution temperature in the reservoir are known, it 
is possible to ascertain the heat transfer rate and the outlet  temperature of the two fluid 
flows;  that  is  Qac,  T7  and  T9.  The  effectiveness­NTU  method,  in‐depth  described  in 
(Incropera & De Witt,  1999), was  followed  to perform  those  calculations. As well  know, 
this method proceeds by  finding out  the maximum heat  transfer rate  that hypothetically 
could be achieved in a counter‐flow heat exchanger of infinite length, Qmax, defined as 





ܳ௔௖ ൌ ߝ௔௖ ൉ ݍ௠௔௫  (5.30) 
Following  (Incropera  &  De  Witt,  1999),  the  effectiveness  of  the  present  heat  ex‐
changers may be assessed with the equation given below 
ߝ௔௖ ൌ 1 െ exp ൤൬
1
ܥ௥
൰ ሺܷܰܶሻ଴.ଶଶሼexpሾെܥ௥ሺܷܰܶሻ଴.଻଼ሿ െ 1ሽ൨  (5.31) 
where ܥ௥ ൌ ܥ௠௜௡ ܥ௠௔௫⁄  and NTU  is a dimensionless number representing  the number of 
transfer units, ܷܰܶ ൌ ሺܷܣሻ௔௖ ܥ௠௜௡⁄ . The value of (UA)ac is obtained from Equation (5.16). 
On  the other hand,  according  to  the methodology  shown  in  section 5.4.3,  the heat 
transferred to the solution during the vapor absorption process, Qabs, can be expressed as 
















For  the  energy  balance  corresponding  to  the  double‐effect  stage,  the  equation  is 
equivalent, just taking account of the solution parameters at the return of both high‐ and 
low‐pressure generators; that is: 





























indicated,  100  kg/h  provides  the  highest  vapor  absorption  rate  with  the 
minimum pressure drop. 
• The air mass  flow through the solution‐air heat exchanger  is varied  from 1 
kg/s  to  5  kg/s. Note  that,  as  this  flow has  also  influence  on  the  condenser 
performance,  its  optimization  should  consider  both  devices,  the  absorber 
and  the  condenser. However,  this  extended  study  is  out  of  the  aims  of  the 
present work  and,  then,  only  the  influence  of  the  air  flow  rate  on  the  ab‐
sorber will be taken into account. 
• Input parameters for the absorber simulation such as evaporation tempera‐











fer  improvement  is noticeably  less significant when exceeding around 20 sprayers. Like‐
wise, the improvement achieved by varying the air flow rate seems to be less important at 


















tion at  the beginning of  the sheets  is depicted. Since the subcooling  is directly related to 










































that  higher  air  flow  rates  yield  higher  subcooling  degrees.  Likewise,  the  subcooling  is 
lower when increasing the number of sheets in the absorber because higher solution flow 








As  earlier mentioned,  the  subcooling  of  the  solution  entering  the  absorber  deter‐
mines  its  absorption  capacity.  In  this  event,  Figure  5.6  shows  that  the  amount  of  vapor 



























































potentially  absorbed  by  each  solution  sheet  is  positively  influenced  by  high  subcooling 
degrees. 
In  Figure 5.7,  it  is  seen  the  variation of  the  absorber  capacity  as  a  function of  the 
number of sheets and the air  flow rate. First,  it  is  interesting to notice that, although the 
total absorption capacity of the absorber increases by adding sprayers, the improvement 













the energy  consumption of both  the  recirculation  solution pump  and  the  fan.  In  this  re‐









































ratio  is considerably  lower at higher air  flow rates. Besides  it  is observed that,  for  inter‐
mediate  air  flow  rates  (1.5  to 3 kg/s),  the  ratio grows  less  significantly when exceeding 
around 15‐20 sheets. 








































To summarize,  in  light of  the above  results  it  can be said  that both  the number of 
sprayers in the absorber and the air flow rate trough the external heat exchangers have a 





























































an  optimization  analysis  was  performed  to  determine  the most  appropriate  number  of 

















ferent working  conditions,  a  computational program was developed  in Matlab  following 



































the  single‐effect operation mode of  the prototype under  two different outdoor  tempera‐







































higher values obtained  in  this  simulation are  likely due  to  the  fact  that disintegration of 
the  sheet  was  not  considered  in  the  model.  Nevertheless,  according  to  (Palacios  et  al., 
2009b), for a solution mass flow of 100 kg/h, disintegration hardly occurs before 200 mm. 
Besides,  it  is  interesting  to  underline  the  great  absorption  power  of  the  solution 
sheet at the return of the generator. In fact, it is able to absorb a rate of vapor higher than 
sheets in the bank of sprayers. This is due to the excellent performance of the solution heat 




10°C.  In  turn,  the LiBr  concentration of  the other  solution  sheets decreases  about 2.5%, 
whereas  the  temperature  rises between 4°C  and 5°C. The  fact  of  obtaining  a  greater  in‐
crease in the solution temperature for the “generator sheet” is not only due to the higher 
rate of  absorbed vapor, but also  to  the  following  reasons:  firstly,  the  solution mass  flow 

















ሶ݉ ௩,௦௛௘௘௧  (kg/s)  1.60·10‐4  1.36·10‐4 
Tf,sheet  (°C)  46.2  50.0 
(Xi ­ Xf)sheet  (%)  4.4  3.6 
ሶ݉ ௦,ுீ  (kg/s)  1.43·10‐2  1.62·10‐2 
݄௠തതതത,ுீ  (m/s)  1.02·10‐4  9.04·10‐5 
ሶ݉ ௩,ுீ  (kg/s)  1.36·10‐5  1.09·10‐5 
ሶ݉ ௦,௅ீ  (kg/s)  1.11·10‐2  1.21·10‐2 
݄௠തതതത,௅ீ  (m/s)  1.64·10‐4  1.52·10‐4 
ሶ݉ ௩,௅ீ  (kg/s)  3.10·10‐5  2.03·10‐5 
 
As for the single‐effect stage,  it was noticed that the absorption capacity decreases 


























figuration  is  a  very  adequate  option  for  the  solution  distribution  into  the  absorption 
chamber of  this kind of absorbers. Regarding the absorber design, some key parameters 
were detailed and the absorption process taking place was described.  
Besides,  a mathematical model was  developed  to  simulate  that  kind  of  absorbers. 
Based on that model, a detailed analysis of the absorber design was performed. As a result, 
it has been concluded that the following configuration is within the optimum range for the 











The  absorption  prototype was  tested  in  its  single‐effect  operation mode  during  a 
summer  campaign  carried out  in 2010. The  corresponding  results  and  the experimental 
procedure will  be  shown  in  this  chapter.  The presented data  include detailed  operation 
parameters for two typical summer days in Madrid (5 August and 13 July) and a summary 
of the results corresponding to the whole campaign. Finally, the experimental results will 




















Device  Type  Range  Uncertainty 
Thermometer  Pt‐100 RTD  ‐200 to 200°C  ±0.1 K 
Flow meter  Ultrasonic  100 to 5000 l/h  1‐3 % 








































(Toca),  respectively.  Ultrasonic  flow meters were  put  in  the  following  circuits:  hot water 
( ሶ݉ ௪௚),  chilled water  ( ሶ݉ ௪௘), diluted  solution  ( ሶ݉ ௦)  and air‐cooled  solution  ( ሶ݉ ௦௔௖). A vac‐
uum meter was placed inside the evaporator‐absorber assembly (Pre). The temperature of 
the air surrounding the prototype (Tout) was measured by a RTD located at a distance of 1 









will  be  shown  below,  the  variations  observed  in  the working  parameters  are  relatively 
small, mostly without steep changes. In turn, transitory regimes are also observed, mainly 
during  the  start‐up  and  the  shutdown of  the prototype. However,  since  these  transitory 








the  generator,  the  solution  mass  flow  was  regulated  so  that  the  prototype  deliver  the 





ing that  this  investigation mainly  focused on testing  the operation of  the new prototype. 
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served  that  the absorption prototype performed worse. Whereas  the coolant production 
was  improved  by  using  lower  concentrations,  the  absorption  process was  clearly  disfa‐
vored. Among different regulation problems, this  fact  implied a higher evaporation pres‐
sure. Conversely, at LiBr concentrations higher than 56%, it was noticed that, although the 




Although  some operation  variables  such  as  temperatures were directly measured, 
other  important  parameters  had  to  be  calculated  from measurements.  In  the  following, 
expressions used to obtain heat transfer rates and efficiencies are shown. 
To begin with, the total solar radiation on the field of collectors is calculated by 
ܴ௖ ൌ ܫ · ܣ௖  (6.1)
The heat  transferred  from the solar collectors  to  the hot water storage  tank  is de‐
fined by 
ܳ௧ ൌ ሶ݉ ௪,௦௘௖ · ܿ௣,௪ · ሺ ௜ܶ௪௧ െ ௢ܶ௪௧ሻ  (6.2)
Assuming  that  there  is  not  heat  loss  to  surroundings,  the  power  delivered  to 
LiBr/H2O solution in the generator can be obtained as 





ܳ௘ ൌ ሶ݉ ௪,௘ · ܿ௣,௪ · ሺ ௜ܶ௪௘ െ ௢ܶ௪௘ሻ  (6.4)
Neglecting thermal losses to the surroundings, the following energy balance can be 
written for the chiller considered as a whole 
ܳ௖௔ ൌ ܳ௔ ൅ ܳ௖௢௡ௗ ൌ ܳ௘ ൅ ܳ௚  (6.5)
where the heat transferred in the absorber cooler (Qa) can be assessed by Equation (6.6). 
In knowing Qca and Qa, the heat transfer rate in the condenser (Qcond) may be obtained. 




















































Lastly,  solar  fraction  (SF)  gives  the percentage  of  the  total  cooling demand  that  is 






The  thermodynamic  properties  corresponding  to  all  the  working  fluids  were  ob‐
tained from (Pátek & Klomfar, 2006) and (ASHRAE, 2009). 
6.5 Selection of two representative experiments 
The  absorption  prototype  was  tested  in  single‐effect  operation  mode  during  the 




cal  clear  summer  day  in  the  region  of Madrid, with maximum  ambient  temperatures  of 
35°C. Likewise, it could be regarded as a representative hot summer day in other regions 
such as  the Mediterranean coast. As  regards  to 13  July,  it  can  be considered as a  typical 
cloudless hot summer day in Madrid, with a maximum temperature of 38.5°C. Contrary to 





























In  this  subsection,  the main working parameters obtained during  the operation of 
the prototype’s  single‐effect  stage are presented and discussed. A schematic  representa‐
tion of the single‐effect cycle with all the measured variables was given in Figure 6.1. 
Generator 





other hand,  LiBr/H2O  solution was heated  a mean of 14°C  in  the  generator,  ranging  the 
outlet temperature from 80°C to 95°C. Spikes observed around 12:00 h and 17:00 h were 





























put water  temperature  at  the  generator  (Tiwg),  the  solution mass  flow was  regulated  so 
that the prototype could deliver the maximum cooling power, obviously avoiding crystalli‐
zation of LiBr/H2O solution. Thus,  in  increasing  the hot water  temperature coming  from 
























































air  temperature  (Tout)  is  also  represented  to  establish  comparisons.  Note  that  tempera‐




As  seen  in Figure 6.5,  the  solution air‐cooler was able  to  reduce  the  solution  tem‐
perature  about  4‐5°C, making  absorption  temperature  not  go  over  42°C  at  any  time.  In 





due  to variations  in  the  input water  temperature. However,  it  is  interesting  to note  that 






up  to 47°C under  steady‐state  conditions. The  effectiveness of  the heat  transfer process 




























Figure  6.7  represents  the  condensation  temperature  of  the  refrigerant  (Tcond)  and 









































































tion temperature (Te). Besides,  indoor  temperature corresponding to  the air conditioned 
space is plotted (Tin). One can see that the prototype was able to keep the indoor tempera‐





Figure 6.8 also shows that, whereas at  the beginning of  the experiment  the  indoor 
temperature was 26°C, after an hour it was 24°C. Likewise, the chilled water temperature 
went from 27°C to 17°C in the same period of time. On account of this, the prototype can 
be considered  to have a  short  start‐up  time, which  is  regarded  as an  important  require‐































Cooling  capacity  (Qe)  and  input  power  to  generator  (Qg)  are  shown  in  Figure  6.9. 
Heat  power  absorbed  by  lithium  bromide  solution went  from  2  kW,  at  the  start‐up,  to 
about 5.5 kW, when the hot water temperature reached its maximum value. Regarding the 








type, which was able  to deliver  cooling power only 10 minutes after  the  start‐up. More‐
over, it is notable that refrigeration continued some minutes after cutting off the hot water 
supply thanks to the inertia of the prototype. 
In Figure 6.10,  the cooling power of  the prototype was depicted  together with  the 
thermal  load  corresponding  to  the  refrigerated  space  (Qroom).  As  mentioned  in  section 
3.3.3,  the  room  is  supposed  to be occupied  from 9:00 h  to 20:00 h, however no need of 

























As seen  in Figure 6.10,  the prototype was nearly able  to meet  the cooling demand 
from 12:00 h to 17:00 h. In fact, before 17:00 h the cooling production was higher than the 
demand. Consequently, the indoor temperature decreased during this period of time (see 
Figure 6.8). Despite the  fact  that, according to Equation (6.14) solar  fraction for this day 
was 100%, it is clearly seen that it was not possible to cover the whole cooling demand of 





































In  Figure  6.12 different  prototype’s  coefficients  of  performance were plotted.  It  is 
seen  that  thermal COP values were mostly between 0.6 and 0.7. Notwithstanding,  in  the 
final part of the experiment the COPth tended to rise, reaching a peak value of 0.9 around 
18:00 h. This was due to the fact that, while the input heat power sharply decreased after 








































mean value of 930 W. Note  that,  since all  the  fluid  flows  in  the prototype except  for  the 
solution mass  flow were kept  constant,  the  electric  consumption  stayed practically  con‐
stant. Taking account of  the consumption during  the whole experiment,  the primary en‐









electric  compression  systems,  see  for  instance  (Carrier,  2011). The daily  value  for COPel 
was  2.99.  Despite  these  promising  results,  higher  electrical  performances  could  be 
achieved by carrying out an optimization the prototype. For  instance, by  focusing on the 
































perature  be  higher  and  higher  at  the  outlet  of  the  absorber  air‐cooler  (Tosac).  As Xg was 








the  higher  is  the  outdoor  temperature,  the  higher  are  the  condensation,  the  absorption 
and the evaporation temperatures. However, these increases are not so large, proving the 




















































Hour  Tout  Ta  Tcond  Te  ∆X 
13:30  30.3  36.8  41.8  4.8  4.7 
15:00  32.2  39.2  44.4  7.1  5.4 
17:00  34.7  41.8  46.3  8.4  4.3 
6.7 Results on a hot day: 13 July 2010 
In this subsection, the experimental results corresponding to a single‐effect test car‐
ried  out  on  13  July  2010  are  presented. Discussion will  be  focused  on  comparing  these 
results, obtained under more adverse weather conditions, with those from the above ex‐
posed experiment. Aspects that could be repetitive will be avoided. 
This day can be considered as a  typical cloudless hot summer day  in  the region of 
Madrid, with a maximum temperature of 38.5°C. The highest global horizontal solar radia‐
tion was 981 W/m2, recorded at 15:15 h. 

























































The most  relevant  results  associated with  the  solar  facility used  to  run  the proto‐
type’s  single‐effect  stage on 13  July  are  summarized below  (see description of  the  solar 
facility in section 3.3.1). 
In Figure 6.16, both the incident solar radiation on the field of collectors (Rc) and the 
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the  input  water  temperature  began  to  increase.  The  highest  input  water  temperature, 














































Data plotted  in Figure 6.19 compare  temperatures measured  in both  the absorber 
and the condenser with the outdoor temperature. It is seen that final absorption tempera‐
ture (Tosa) reached higher values than in the previous test, since the ambient air tempera‐













































t rcond Tosa t oca t outTcond Toca ToutTosa
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On  the  other  hand,  in  Figure  6.19  it  is  shown  that  the  condensation  temperature 
reached  a maximum value of nearly 48°C, while  the air  cooling at  the outlet  of  the  con‐





As  regards  to  the  solution  heat  exchanger,  Figure  6.20  shows  that  in  spite  of  the 
more adverse conditions,  its working parameters were very similar  to  those obtained  in 




























































Once  the  solar  radiation  reached  the  aforementioned  threshold  value  (about  600 
W/m2), the indoor temperature in the refrigerated space began to decrease continuously 
(Figure 6.21). It went from 29°C, at the beginning of the experiment, to 24.5°C at 17:00 h. 













































at 14:00 h, when outdoor  temperature was 35°C. For approximately  the  following  three 
hours, the cooling capacity was nearly constant around 3.3 kW, while the ambient air tem‐
perature  reached  38.5°C.  From  17:00  h  until  the  end  of  the  experiment,  cooling  power 
went down because of the input power decrease. Like in the previous experience, the cool‐












































the  condenser  during  that  period  of  time  is  yielded  to  the  evaporator,  consequently  in‐































Regarding  the  electrical  COP,  Figure  6.25  shows  that  it  mostly  presented  values 
around 3.5, even with outdoor  temperatures of 38°C.  If comparing with results  from the 
previous test, one can realize that the values obtained on 13 July are slightly lower, due to 
the higher ambient temperatures. However, when comparing daily COPel, a greater differ‐
ence  appears: whereas  on  5  August  it was  2.99,  in  the  present  test  it was  2.74.  This  is 





Figure 6.26  shows  the  concentration of both  the  strong and  the weak  solution  (Xg 



























































































Xg Xa Inc XXg Xa ∆X
























































Hour  Tout  Ta  Tcond  Te  ∆X 
13:00  33.8  39.5  43.5  4.9  4.2 
15:00  36.4  43.5  46.6  10.3  4.7 
16:35  38.2  45.2  47.6  10.8  4.1 
 
It  is  interesting  to underline  that,  even  though  the working  conditions were more 
adverse than in the previous test, the strong solution concentration was far from crystalli‐









peratures  were  always  lower  than  46°C;  the  chilled  water  temperatures  ranged  from 




























COPth  PER  COPel  SF 
20 May  6.0  297.29  39.06  25.06  16.42  0.66  0.41  2.94  0.80 
25 May  7.0  256.97  30.89  23.07  10.83  0.47  0.27  1.66  0.91 
7 June  8.0  268.12  55.85  22.38  14.80  0.66  0.35  1.99  0.64 
8 June  7.0  241.99  37.64  23.15  15.29  0.66  0.38  2.35  1.00 
22 June  8.0  276.59  54.27  34.12  22.56  0.66  0.42  3.03  0.63 
23 June  8.0  275.22  54.47  33.05  21.88  0.66  0.42  2.94  0.72 
24 June  8.0  264.69  52.45  32.68  20.55  0.63  0.39  2.76  0.65 
30 June  7.0  270.16  50.62  27.72  16.90  0.61  0.38  2.60  0.59 
1 July  6.5  252.64  46.45  26.65  12.37  0.46  0.29  2.05  0.49 
7 July  8.0  262.63  48.87  22.31  12.80  0.57  0.31  1.72  0.35 
13 July  8.0  277.62  51.40  32.02  20.39  0.64  0.40  2.74  0.78 
4 August  6.5  276.88  50.60  32.73  12.53  0.38  0.26  2.07  0.53 
5 August  7.0  286.49  54.15  29.87  19.47  0.65  0.41  2.99  1.00 
26 Aug  7.0  270.42  41.18  25.32  14.06  0.56  0.33  2.16  0.40 
















































































reached  a  value  of  2.43.  However,  if  neglecting  the  three  experiments  where  the  daily 
thermal  COP  was  under  0.50,  the  seasonal  performances  are:  COPth=  0.63,  EPR=0.38, 
COPel=2.56.  
6.9 Experimental uncertainties 
Following  information given  in section 6.2 about  the measurement system and ac‐
cording  to  (Kline  &  McClintock,  1953),  an  experimental  uncertainty  analysis  was  per‐











In  this  section,  a  comparison  is made between  the earlier exposed  results and  the 
corresponding values from the mathematical model described in Chapter 4. 
Table 6.6 shows the predicted and measured values for the main working parame‐
ters of  the absorption prototype. For each of  the above analyzed experiments,  it was se‐












Tested  Predicted  Difference (%)  Tested  Predicted  Difference (%) 
COPth  0.65  0.72  ‐9.7  0.63  0.66  ‐4.5 
Qe (kW)  3.4  4.5  ‐24.4  3.2  4.0  ‐20.0 
Waux  (W)  905  700  29.3  940  750  25.3 
Te (°C)  8.1  8.5  4.7  10.2  9.8  4.1 
Ta (°C)  41.8  40.9  2.2  45.3  44.3  2.3 
Tcond (°C)  46.7  45.9  1.7  47.7  49.3  ‐3.2 
Tiwg (°C)  106.5  106.9  ‐0.4  107.2  113.5  ‐5.5 
εshx   0.87  0.80  8.7  0.87  0.80  8.7 
 
Conversely, the experimental cooling power was about 20% lower than expected for 
the  selected  conditions.  This  might  be  due  to  the  fact  that  the  coolant  production  was 
slightly lower than predicted, but also due to the underestimation of thermal and pressure 
loses.  After  all,  as  the  effectiveness  of  the  solution  heat  exchanger  was  higher  than  ex‐
pected, the COPth was not so affected by the lower cooling power. Regarding the electricity 
consumption  of  the  ancillary  equipment,  it was  observed  to  be  between  25%  and  30% 










The  prototype  has  been working  in  a  quite  efficient way, with  daily  thermal  COP 
values around 0.6 (0.38 if referred to primary energy). In turn, the electrical COP mostly 
ranged between 3.0 and 3.5. The cooling capacity varied from 2 kW to 3.8 kW, while the 
chilled water  temperature  reached  a minimum  of  12.8°C.  Condensation  and  absorption 
temperatures  were  always  lower  than  50°C  and  46°C,  respectively,  even  with  outdoor 
temperatures around 40°C. Driven water temperatures ranged between 85°C and 110°C. 







After  about  a hundred hours of  operation,  no  solution  crystallization was noticed. 








and  double‐effect  operation modes  together  in  the  same  absorption  chiller.  Thus, when 




results,  it  is drawn  that better performances and a higher cooling capacities may be ob‐
















of  the prototype, which has a design cooling capacity of 7 kW (see Chapter 3  for  further 









Similarly  to  the single‐effect  configuration, RTDs were placed at  the  inlets and  the 
outlets of the main components of the prototype. Thus, we have the following temperature 
measurements:  Ti,oil  and To,oil  for  the  thermal  oil  at  the  inlet  and  the  outlet  of  the  high‐
pressure  generator,  respectively; TisHG, TosHG, Tisa,HG  and Tosa  for  the  solution  entering  and 
leaving the high‐solution heat exchanger; TisLG, TosLG, Tisa,LG and Tosa  for the solution at  the 









































flows:  thermal oil ( ሶ݉ ௢௜௟), chilled water ( ሶ݉ ௪௘), diluted solution  flowing through the high‐ 
and  low‐pressure  generators  ( ሶ݉ ௦,ுீ  and  ሶ݉ ௦,௅ீ,  respectively)  and  air‐cooled  solution 
( ሶ݉ ௦௔௖). Lastly, a vacuum meter was placed inside the evaporator‐absorber assembly (Pre).  
All  the measurements were made every 10 seconds and averaged every minute. A 





























ܳுீ ൌ ሶ݉ ௢௜௟ · ܿ௣,௢௜௟ · ሺ ௜ܶ,௢௜௟ െ ௢ܶ,௢௜௟ሻ  (7.1)
The cooling power provided by the prototype (Qe) is calculated from an energy bal‐
ance in the evaporator as indicated for the single‐effect stage, Equation (6.4). 
Neglecting  thermal  losses  to ambient,  the  following energy balance can be written 
for the chiller considered as a whole 
ܳ௖௔ ൌ ܳ௔ ൅ ܳ௖௢௡ௗ ൌ ܳ௘ ൅ ܳுீ  (7.2)


















The electrical COP  is  given by  the  same expression as utilized  for  the  single‐effect 
operation mode. In the same way, for the formulae calculating the average performance of 
the absorption prototype during a day or a season, the reader is referred to Chapter 6. 





Apart  from a  few preliminary  trials,  the double‐effect experimental  campaign con‐
sisted of three tests carried out in 2010. The two first experiments were performed at the 
end of August while  the  last one was  in October. Note  that most of  the days  in  summer 












tain  the  ambient  conditions  corresponding  to  a  typical  summer  day  in Madrid.  The  ob‐























































tances  in  the oil  tank were gradually disconnected and, as a result,  the driving tempera‐
ture decreased rapidly. At 18:05 h the supply of thermal oil to the generator was cut off, 
which explains the sudden drop in the represented temperatures. 
From  Figure  7.4  it  is  also  observed  that  the  difference  between Ti,oil  and To,oil was 
gradually  increasing  during  the  experiment,  especially  during  the  first  hour.  This  fact 
means that the input power tended to grow in the course of the  test. Another interesting 
aspect from Figure 7.4 is that temperature differences between the oil and the solution at 
























On  the  other  hand,  Figure  7.5  depicts  temperatures  of  the  fluids  flowing  through 
both  sides of  the  low‐pressure generator. The  inlet  temperature of  the  refrigerant  sepa‐
rated in the high‐generator was not directly measured, but it can be approximated by the 




ligible,  condensation  temperatures  (Tor,LG) were between 85°C and 110°C. Thanks  to  the 
heat  transferred  from  the  refrigerant,  LiBr/H2O  solution  increased  its  temperature  and, 
eventually, boiled at temperatures ranging from 80°C to 105°C.  
Regarding  the  solution  mass  flow  through  the  generators,  Figure  7.6  shows  the 
measured values for each device. The grey dotted line represents the solution mass flow 
rate circulating through the high‐generator whereas the black dotted line corresponds to 
the solution  flowing  through  the  low‐generator. The continuous  line,  in  turn,  is  the  total 
solution leaving the absorber. It is interesting to note that the total solution mass flow was 
regulated  depending  on  the  input  oil  temperature:  higher  driving  temperatures  implied 
higher  solution mass  flow  rates.  In  this  case,  the  total mass  flow  rate  ranged  from 0.13 
kg/s at  the beginning of  the experiment  to 0.18 kg/s around 17:00 h, when  the outdoor 




























On  the  other  hand,  it  is  interesting  to  note  that  sudden  variations  in  the  solution 
mass flow caused peaks in the solution temperatures at the inlet of the generators, as re‐
garded for  instance around 13:30 h, 14:50 h or 16:00 h.  In general,  it was observed that 
steep increases in the solution mass flow rates yield abrupt decreases in the solution tem‐
peratures.  This  effect,  which  is  much  more  noticeable  for  the  high‐generator  circuit 
(Figure 7.4), is due to the fact that heat transfer process in the SHXs is strongly influenced 



















































Figure 7.7 shows the characteristic  temperatures  in the absorber of  the prototype; 















temperature  during  the whole  experiment.  However,  it  is  interesting  to mention  that  it 
was mostly  around  10‐11°C.  Although  this  temperature  difference was  higher  than  ob‐
served in the single‐effect mode, it can be still regarded as an important achievement for 
development of air‐cooled double‐effect absorption chillers based on LiBr/H2O. Note that, 
to  the best  of  our  knowledge,  no  similar  technology  is  currently present  on  the market. 





























































































The  condensation  temperature  of  the  refrigerant  separated  in  the  low‐generator 
(Trcond) is represented in Figure 7.10. Besides, this plot shows the temperatures of the cool‐
ing  air  before  and  after  passing  through  the prototype,  (Tout  and Toca,  respectively).  It  is 
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perature  (Te)  and  indoor  temperature  in  the air  conditioned space  (Tin). As earlier men‐
tioned,  an  electrical  heater  was  used  with  the  purpose  of  simulating  summer  thermal 
loads  in  the  air  conditioned  space.  Actually,  the  peaks  observed  in  the  curve  of  indoor 
temperature are due to the start‐up and shutdown of the heater.  In spite of the not very 
accurate control system, the indoor temperature was successfully maintained between 23 




From  Figure  7.11  it  can  be  drawn  that  the  prototype  was  able  to  cool  down  the 
chilled water from 20°C to 13°C in just one hour after the start‐up. Then, the water tem‐
perature was maintained  between  11.5°C  and  13°C  during  approximately  the  following 







































































over,  it  is notable  that  refrigeration continued some minutes after cutting off  the hot oil 
supply thanks to the  inertia accumulated  in the prototype. That  is  to say,  the refrigerant 
remaining in the condenser was able to produce cooling effect for a few minutes after the 
shutdown of the thermal oil facility. 
Figure  7.13  shows  the  total  heat  power  removed  from  the  prototype  by  the  air‐
cooling system (Qca), as well as the heat rate transferred in the solution air cooler (Qa). It is 
observed that the heat power rejected to the atmosphere experienced a marked raise until 
































COPth was around 1.0  for  some  five hours,  that  is,  for  the period of  time working  at  ap‐
proximately steady conditions. Similarly to the single‐effect stage,  in the  final part of  the 
experiment a rapid  increase  in COPth was observed. This was due to  the aforementioned 
effect of the inertia in the prototype: while the input heat power began to decrease sharply 
after  the disconnection of  the electrical resistances,  the remaining refrigerant  in  the ma‐




































air‐cooled  double‐effect  absorption  machines  to  compete  with  conventional  air‐cooled 
































value  for ∆XHG was 2.43%,  it was 3.12%  for ∆XLG.  The main  reason  for  such a difference 
may be found in the solution mass flow regulation. As seen in Figure 7.6, the solution flow 
rate  through  the  high‐generator  was  about  2.5  times  greater  than  through  the  low‐
generator, which presumably  caused a  lower  increment of  the  solution concentration  in 
the high‐generator. This effect is confirmed by the fact that ∆X is affected when varying the 
solution distribution through the generators. This is clearly observed, for instance, around 
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Hour  Tout  Ta  Te  Trcond  Tor,HG  ∆XHG  ∆XLG 
13:40  32.5  44.0  7.52  42.3  98.5  3.5  3.62 


















































Day  Time (h)  EHG (kWh)  Ee (kWh)  COPth  COPel 
18 August  7.5  31.35  15.75  0.74  2.22 
25 August  6.0  20.83  14.04  0.67  2.48 
11 October  7.5  28.00  26.81  0.96  4.05 
Campaign  22.0  70.19  56.60  0.81  2.92 
 















In  this  section,  a  comparison  is made  between  the  above  exposed  results  and  the 














COPth  1.01  1.18  ‐14% 
Qe (kW)  4.5  7.0  ‐35.7% 
QHG (kW)  4.5  6.0  ‐23.7% 
Waux  (W)  945  760  +24.3% 
Te (°C)  7.9  7.7  +2.6% 
Ta (°C)  45.7  43.0  +5.9% 
Trcond (°C)  49.1  47  +4.2% 
εHshx   0.90  0.80  +12.5% 
εLshx  0.57  0.80  ‐28.75% 
 
From Table 7.4 it is seen that measurements of COPth were in reasonably good con‐






as  the  experiments were  performed  at  constant  flow,  it  is  though  that  the  electric  con‐
sumption  can  be  easily  cut  down  by  carrying  out  an  optimization  of  the  different  flow 
rates.  
On the other hand, the measured evaporation temperature was observed to be in an 






were notably  lower  than predicted. As above pointed out,  another  cause of  the high ab‐
sorption  temperatures  is  likely  the  capacity of  the  fan. Circulating a higher air  flow rate 
through the prototype could contribute to reduce the discrepancies between predictions 
and measurements  not  only  for  Ta,  but  also  for  Trcond,  which,  as  seen  in  Table  7.4,  was 
higher than expected. 
7.8 Conclusions 




1.0  and  electrical  COP  about  4.0,  when  outdoor  temperatures  were  about  35°C.  Under 
these conditions, a cooling power of 4.5 kW was delivered by supplying the high‐generator 
of the prototype with thermal oil at approximately 180°C. The corresponding absorption 
and  condensation  temperatures  were  mostly  around  10‐11°C  and  12‐14°C  higher  than 




The  results  obtained during  the present  experimental  campaign  are  considered  to 
be very good and promising, specially taking into account that there is not any air‐cooled 
double‐effect  LiBr/H2O  absorption  machine  currently  in  the  market.  However,  it  is  be‐
lieved that better results can be still achieved. In this sense, the following measures were 
proposed to improve the performance of the prototype: firstly, implementing a more accu‐
rate  regulation  system  to  avoid  fluctuations  during  operation;  secondly,  increasing  the 
capacity  of  the  fan  to  lower  the  absorption  temperatures  and,  consequently,  reduce  the 
crystallization risk; for the same purpose,  it will be also interesting to enhance the effec‐










In  this  chapter,  specific  experimental  results  of  the  absorber  operation  will  be 
shown. Likewise, a comparison of those data with the corresponding results yielded by the 
mathematical model developed in Chapter 5 will be performed. In other words, the objec‐
tive of  this  chapter  is  to present  an experimental  validation  for  the modeling of  the air‐
cooled adiabatic absorber installed in the single–double‐effect prototype. 
8.2 Fundamentals of the model validation 
In  order  to  establish  a  comparison  between  experimental  and  theoretical  results 

















solution temperature at  the end of  the  liquid sheets.  It was put at a distance of 200 mm 
from the nozzle injectors exit (see Chapter 5). 


























































































Another noteworthy aspect drawn from Figure 8.4  is  that  the absorber cooler was 
able  to maintain  the  solution  temperature  just  between 5°C  and  7°C  above  the  ambient 
temperature  in  any  case.  This  can  be  regarded  as  a  relevant  feature  of  the  present  ab‐
























































sorber design  since,  owing  to  the  low solution  temperatures  achieved,  the machine was 
able to work far from crystallization limits. Moreover, it is interesting to underline that, as 
far  as we know,  there  is  not  any direct  air‐cooled  absorber  for  LiBr/H2O  solutions with 
similar characteristics in the market. 











The  difference  noticed  between Qe,exp  and Qe,pred  is  supposed  to  be  partially  due  to 
thermal  losses  in  the  evaporator.  Nonetheless  it  is  worth  mentioning  that,  in  order  to 
reach the maximum capacity offered by the absorber, the prototype should produce a cer‐
tain amount of  refrigerant  that,  likely, was not being generated owing  to  several  factors 
concerning the operation of the whole prototype. On the other hand, a thermal lag effect 
may  be  noticed when  regarding  Figure  8.5.  It  is  seen  that  simulation model  assumes  a 
faster  startup  than obtained  in experiments, which also contributes  to disagreement be‐
tween measurements and predictions. 








































solution  temperatures  at  the  beginning  and  the  end  of  the  sheets,  respectively.  In  both 
cases,  it can be said that the mathematical model fits very well the measurements as the 
discrepancies were  lower  than 5% in any case. Especially  interesting  is  to underline  the 
excellent  prediction  for  the  final  temperature  of  the  solution  sheets,  which  can  be  re‐
garded as an evidence of the goodness of the absorption process modelization. A slightly 
greater  discrepancy  was  found  for  the  temperature  at  the  initial  position  of  the  sheet, 
which is likely due to the aforementioned underprediction of the heat transfer rate in the 
air‐cooler. 


























































































and Chapter 7. Though a clear pattern was not  found  in plotting  the comparison results 
versus the outdoor temperature, the model tends to better approximate the experimental 


































































cooled  absorbers  with  LiBr/H2O  flat‐fan  sheets.  Nevertheless,  improvements  in  the 




maximum  cooling  capacity  of  the  absorber.  The main  reason  is  that  the  prototype  pro‐






















totype was presented  in Chapter 6. Likewise,  this chapter showed and discussed  the ex‐
perimental results obtained by powering the single‐effect stage with a solar energy facility 
existing  in  the  laboratory  of  the  Energy  Saving and Emissions Reduction  in Buildings  re‐























On  the  other  hand,  it  was  seen  that  solar  systems  are  not  generally  able  to meet 
100% of seasonal cooling demand mainly because of the intermittency of solar energy and 


























– Values  around  0.6  were  obtained  for  the  daily  thermal  COP,  whereas  the 
electrical COP mostly ranged between 3.0 and 3.5. The cooling capacity var‐
ied from 2 kW to 3.8 kW, being normally about 3‐3.5 kW. The chilled water 
temperature  ranged  from  12.8°C  to  19°C,  although  it was mostly  between 
14°C  and  16°C.  Condensation  and  absorption  temperatures  were  always 





– No  signs  of  solution  crystallization  were  noticed  after  about  one  hundred 
hours of  operation, which proves  the  feasibility  of  direct  air‐cooled  single‐
effect LiBr/H2O absorption chillers for solar air conditioning applications. 
– Even though the system was able to meet 100% of the daily cooling demand 








was  around  10%  higher;  evaporation,  absorption  and  condensation  tem‐
peratures  matched  really  well  with  predictions;  electrical  consumption  of 
ancillary equipment was 30% underpredicted. 
– Improvements in the regulation system were found to be needed to achieve 
a  better  performance  and  higher  cooling  capacities.  Besides,  reducing  the 
electrical consumption of the ancillary equipment is also recommended. 
The experimental campaign to  test  the prototype performing as an  indirectly  fired 
double‐effect machine consisted of three tests carried out in August and October 2010. A 
facility supplying thermal oil at  the required temperatures was utilized to  feed the high‐
pressure  generator.  Besides,  in  the  test  performed  in  October,  a  climatic  chamber  was 
used  to  create  summer  conditions  around  the  prototype.  The  most  significant  findings 
from this experimental campaign are the following: 







– The  solution was  observed  to work  reasonably  far  from  the  critical  condi‐
tions. In fact, after about 22 hours of operation, no crystallization signs were 
detected. 
– Comparison  with  simulation  results  yielded  that:  thermal  COP  was  some 
15%  overpredicted;  cooling  power  was  35%  lower  than  expected;  heat 
power  transferred  in  the  high‐pressure  generator  was  about  25%  lower 
than predicted;  effectiveness of  the high‐solution heat  exchanger was 12% 
greater  than  expected;  in  turn,  effectiveness  of  the  low‐solution  heat  ex‐
CHAPTER 9: Conclusions and recommendations 
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changer was about 30%  lower  than expected; absorption  temperature was 
6%  higher  than  predicted;  evaporation  and  condensation  temperatures 
were predicted with  error  less  than 5%;  electricity  consumption was 25% 
higher than expected. 
– The following actuations were noticed to be needed to enhance the perform‐


















absorption  cycles  is  regarded  as  the  next  step  in  development  of  efficient 
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In  this Appendix,  the method utilized  to  ascertain  the  uncertainty  of  the main  ex‐
perimental results exposed in the present study will be described. 
A.2. Uncertainty and experimental errors 
According  to  (Kline & McClintock, 1953),  the  term uncertainty  refers  to a possible 
value that an error may have. Both uncertainty and uncertainty interval refer to the inter‐
val around a measured value where the true value is expected to lie. 















ߜ ଵܺ ൌ ඥሺܤଵሻଶ ൅ ሺ ଵܲሻଶ  (A.1) 
There are two common ways to state the uncertainty of a result: by directly express‐
ing  the  uncertainty  value  associated with  the measurement   ܺଵ േ ߜ ଵܺ;  or  by  given  it  in 
terms of percentage  ܺଵ േ ଵܷሺ%ሻ, with   ଵܷሺ%ሻ ൌ ߜ ଵܺ ଵܺ⁄ . 




The method  of  assessing  the  uncertainty  in  a  result  which  depends  upon  several 
variables, each with its own uncertainty, is known as propagation of uncertainty. 
Let us  take a  result Y which  is a  function of n  variables, X1  to Xn,  each with uncer‐
tainty δXi  




































conditions during experiments: METEODATA­3008CM,  Figure B.1.  It  consists of a  remote 
automatic  data  acquisition  and  transmission  unit,  teleprogrammable  and  compact 
mounted  in a heavy duty metallic housing.  It  includes 8 analog  input  channels, 2 micro‐

















































































In order  to display and save all  the measurements  from Pt‐100 RTDs, a Yokogawa 
DC100  acquisition unit was used, Figure B.5.  It  is equipped with  four 10‐channels meas‐
urement cards, which means that 40 input channels are available in each unit. Yokogawa’s 
original software DARWING­DAQ32 was used to process all the measured data. 
 
Figure B.5 Yokogawa DC100 acquisition system 
 
